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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Bakalářská práce se zabývá návrhem pojezdového mechanismu kočky dílenského 
mostového jeřábu o jmenovité nosnosti 25 000 kg. Práce obsahuje vypracovanou jednu 
konkrétní variantu mechanismu pojezdu, jedná se o elektrický pohon s dvěma převodovými 
motory. Výstupem této práce je technická dokumentace, která obsahuje koncepci daného 
řešení, návrh komponent pohonu (motor, převodovka, brzda) a výpočty vybraných součástí  
(pojezdová kola, hřídele, loţiska), a výkresová dokumentace. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
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ABSTRACT 
The bachelor thesis deals with the design of trolley traverse mechanism of workshop 
overhead crane with rated capacity 25 000 kg. This work contains one particular variant 
of traverse mechanism, it is an electric drive with two gear motors. The outcome of this 
thesis is the technical documentation, which includes the solution concept, design of the 
drive components (motor, gearbox, brake) and calculations of selected components 
(travelling wheels, shafts, bearings), and drawing documentation.  
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Jeřáby jsou zdvihací zařízení, která umoţňují přemísťování břemen ve směru svislém 
a vodorovném v daném prostoru jejich rozsahu. Jejich uplatnění je velmi široké a lze je vyuţít 
v mnoha průmyslových odvětvích, jako je strojírenský, stavební či hutnický průmysl. 
Mostové jeřáby patří v praxi mezi nejrozšířenější zdvihací zařízení. Jejich název 
vyplývá z nosné ocelové konstrukce, kterou tvoří jeřábový most. Ten pojíţdí po vyvýšené 
jeřábové dráze (např. po kolejnicích pod stropem haly). Po mostě se pohybuje v příčném 
směru jeřábová kočka, která slouţí k uchopování a zdvihání břemen. 
Dle konstrukce rozlišujeme mostové jeřáby na jednonosníkové a vícenosníkové, 
přičemţ první z uvedených typů se vyuţívá převáţně pro nízkou a velmi nízkou nosnost 
(přibliţně do 16 tun). Dvou a vícenosníkové jeřáby jsou vyráběny pro vyšší a vysoké nosnosti 
(aţ stovky tun), dosahují lepší pevnosti, umoţňují vyšší pojezdové rychlosti a dovolují větší 
rozpětí oproti jeřábům jednonosníkovým. 
Co se týká mechanismu pojezdu jeřábové kočky, bývá pohon buď centrální, 
nebo několikamotorový. Při centrálním pohonu jsou kola poháněna jedním motorem 
s převodovkou přes průběţný hřídel. V dnešní době je však rozšířenější druhý uvedený 
způsob, kdy kaţdé hnací kolo má vlastní motor s převodovkou. Otáčky motorů jsou 
pak nejčastěji řízeny frekvenčními měniči zajišťující klidný rozběh motoru a plynulou 
regulaci otáček v celém regulačním rozsahu. 
Navrţené zařízení musí být zejména schopno dosáhnout poţadovaného výkonu 
se zaručením provozní spolehlivosti, především bezpečnosti při práci. Tyto poţadavky musí 
být splněny za všech okolností. Poté následuje hospodárnost provozu zařízení, kam můţeme 









1 SHRNUTÍ ZADÁNÍ 
 
ZADANÉ PARAMETRY 
 nosnost kočky 25 000 kg 
 pojezdová rychlost 20 m·min-1 = 0,333 m·s-1 
 klasifikace mechanismu M4 dle ČSN ISO 4301/1 
 
DOPLŇUJÍCÍ ÚDAJE 
Účel a použití jeřábu: 
Jeřáb bude pracovat v uzavřené hale během manipulace při montáţích, opravách 
a údrţbě. Půjde o dílenský mostový jeřáb s hákem pro přemisťování břemen do hmotnosti 
25 tun, s vyuţitím převáţně pro transport břemen střední nosnosti jeřábu, s příleţitostným 
plným zatíţením. 
Klasifikace mechanismu dle normy ČSN ISO 4301/1: 
 klasifikace mechanismu M4 
 stav zatěţování L2 (střední) 
 třída vyuţívání T4 = 3 200 hod (pravidelné lehké vyuţívání) 
Schéma a rozměry jeřábové kočky: 
 rozvor B = 2 600 mm 
 rozchod K = 2 200 mm 
 








2 CÍLE PRÁCE 
Při konstrukčním návrhu pojezdového mechanismu jeřábové kočky je nutné, aby 
konečné řešení odpovídalo vstupním poţadavkům a zařízení bylo schopno pracovat v daných 
provozních podmínkách po celou dobu své navrhované ţivotnosti. 
Hlavními body této práce bude: 
 zvolení celkového konceptu mechanismu pojezdu 
 pohon jeřábové kočky - návrh motoru, brzdy a převodovky 
 pevnostní a kontrolní výpočty - pojezdová kola, hřídele, loţiska, pera 
 návrh konstrukce rámu kočky - typ konstrukce, tvar a rozměry rámu, materiál 








3 KONCEPCE ŘEŠENÍ 
Vzhledem k poţadované celkové nosnosti bude jeřáb dvounosníkový, skříňové 
konstrukce. Rovněţ jeřábová kočka bude konstrukce skříňového typu. Rám tedy bude 
svařenec z široké oceli válcované zatepla ČSN 42 5310 z materiálu S235JR (11 375) 
vhodného pro statické i dynamické namáhání a se zaručenou svařitelností. 
Jeřábová kočka bude pojíţdět na čtyřech kolech po kolejnicích umístěných 
na příčnících jeřábového mostu. Normalizované kolejnice ČSN 42 5678 typu JK s plochou 
hlavou jsou dostupné např. od společnosti Ferona, a.s. Kola budou vyrobená z oceli na odlitky 
ČSN 42 2661.1 s válcovým povrchem valivé plochy opatřená dvěma nákolky po obvodě 
(k zachycení bočních sil a zabránění vykolejení). 
Pohon jeřábové kočky bude elektrický, vícemotorový, přičemţ poháněná budou dvě 
protilehlá kola. Pohyb budou zajišťovat dva elektromotory, kaţdý na jedné straně. Z motoru 
(1) se bude přenášet kroutící moment přes převodovku (2) nasazenou na hnací hřídel (4). 
Ta bude uloţena v dvouřadých soudečkových loţiskách (6) nalisovaných do rohových 
loţiskových domečků přišroubovaných k rámu (7). Hnací síla z hřídele bude přenášena 
na kolo pomocí těsného pera. 
 
Obr. 2 Schéma pojezdového mechanismu: 1 - motor, 2 - převodovka, 
3 - brzda, 4 - hnací hřídel, 5 - pojezdové kolo, 6 - ložisko, 7 - rám 
Zbylá dvě kola budou uloţena na hnané ose obdobným způsobem jako kola hnací, 
tedy v soudečkových loţiskách nalisovaných do rohových loţiskových domečků. 
Pro pohon jeřábových koček se pouţívají třífázové asynchronní motory řízené 
frekvenčními měniči. Motory bývají většinou vybaveny integrovanou brzdou s poţadovaným 
brzdným momentem. Převodovky se vyrábí nejrůznějších typů s rozsáhlým výběrem 
celkového převodového stupně. U této konstrukční úlohy bude pouţit převodový motor 
od firmy SEW, která nabízí motory s širokou škálou výkonů včetně zabudované kotoučové 
brzdy. K motoru bude připojena plochá čelní převodovka s výstupními otáčkami 








těsného pera. Výhodou tohoto typu převodovky jsou schopnost přenášet velké radiální síly 
a její příznivé rozměry. 
Hnací hřídele a hnané osy budou vyrobeny z konstrukční oceli E335 (11 600) vhodné 
jak pro statické tak i dynamické namáhání. Polotovarem bude ocelová kruhová tyč válcovaná 
za tepla ČSN 42 5551. 
Dvouřadá soudečková loţiska jsou volena z důvodu jejich schopnosti přenášet velké 
radiální síly - od zatíţení pojezdových kol, i axiální síly v obou směrech - vzniklé od pohybů 
jeřábového mostu a od příčení jeřábové kočky. Navíc díky své naklopitelnosti dokáţou 
vyrovnávat průhyby hřídele. Tento typ loţisek poskytuje např. firma SKF, která nabízí velký 









Tato kapitola je rozdělena do 6 základních částí, které jsou zaměřeny na: 
- návrh pojezdových kol 
- návrh pohonu 
- výpočet rozměrů hnací hřídele 
-  výpočet rozměrů osy hnaného kola 
-  kontrolu loţisek 
-  kontrolu těsných per 
 
4.1 POJEZDOVÁ KOLA 
4.1.1 ZATÍŽENÍ POJEZDOVÝCH KOL 
Pojezdová kola jsou namáhána jak tíhou břemene, tak vlastní tíhou konstrukce 
jeřábové kočky. Nosnost je ze zadání stanovena na mG = 25 000 kg, hmotnost konstrukce je 
zvolena mQ = 7 500 kg na základě hmotnosti koček podobných parametrů uvedených v [6]. 
Vzhledem k tomu, ţe při rozjezdech a dojezdech bude docházet k rozhoupávání břemene, 
zatíţení pojezdových kol se bude měnit v závislosti na poloze břemene. Navíc vlivem 
výrobních nepřesností a nerovností dráhy, po které kočka pojíţdí, se dá předpokládat 
rozloţení tíhy břemene pouze na tři kola. Nejvíce zatíţené kolo pak můţe přenášet aţ přes 
50 % celkové tíhy břemene. Rozloţení tíhy konstrukce na kola je předpokládáno rovnoměrné. 
V provozu bude jeřáb pracovat převáţně s břemeny lehčími, neţ je zadaná nosnost. 
Zatíţení kola se dá přibliţně určit pomocí vzorce pro ekvivalentní zatíţení dle [2] str. 68, 
které vychází z maximální a minimální síly působící na kolo. 
Maximální zatížení kola: 
𝐹𝑘  𝑚𝑎𝑥 = 0,55 ∙ 𝑚𝐺 ∙ 𝑔 +
𝑚𝑄
𝑛𝑐
∙ 𝑔 (1)  
𝐹𝑘  𝑚𝑎𝑥 = 0,55 ∙ 25 000 ∙ 9,81 +
7 500
4
∙ 9,81 = 153 281,25 
𝐹𝑘  𝑚𝑎𝑥 = 153 281 N 
kde: mG [kg] nosnost jeřábové kočky 
 mQ [kg] hmotnost jeřábové kočky - voleno mQ = 7 500 kg 
 g [m·s-2] tíhové zrychlení - g = 9,81 m·s-2 
 nc [1] celkový počet pojíţděcích kol 
 
Minimální zatížení kola: 
𝐹𝑘  𝑚𝑖𝑛 = 0,55 ∙ 𝑚𝐺 𝑚𝑖𝑛 ∙ 𝑔 +
𝑚𝑄 ∙ 𝑔
𝑛𝑐
 (2)  
𝐹𝑘  𝑚𝑖𝑛 = 0,55 ∙ 1 000 ∙ 9,81 +
7 500 ∙ 9,81
4








𝐹𝑘  𝑚𝑖𝑛 = 23 789 N 
kde: mG min [kg] minimální hmotnost břemena - voleno mG min = 1 000 kg 
 
Ekvivalentní zatížení kola: 
𝐹𝑒𝑘𝑣 =
𝐹𝑘  𝑚𝑖𝑛 + 2 ∙ 𝐹𝑘  𝑚𝑎𝑥
3
 (3)  
𝐹𝑒𝑘𝑣 =
23 789 + 2 ∙ 153 281
3
= 110 117 
𝐹𝑒𝑘𝑣 = 110 117 N 
 
Z hlediska pozdější kontroly hnací hřídele je významné také zatíţení při zkoušce 
stability dle ČSN 27 0142, kdy zkušební břemeno má hmotnost 125 % nosnosti jeřábu. 
Zatížení kola při statické zkoušce: 
𝐹𝑘  𝑠𝑡𝑎𝑡 = 0,55 ∙ 1,25 ∙ 𝑚𝐺 ∙ 𝑔 +
𝑚𝑄
𝑛𝑐
∙ 𝑔 (4)  
𝐹𝑘  𝑠𝑡𝑎𝑡 = 0,55 ∙ 1,25 ∙ 25 000 ∙ 9,81 +
7 500
4
∙ 9,81 = 187 003,125 
𝐹𝑘  𝑠𝑡𝑎𝑡 = 187 003 N 
 
4.1.2 VÝPOČET A KONTROLA PRŮMĚRU KOLA 
Průměr kola se určí na základě jeho únosnosti a následně se zkontroluje maximální 
kontaktní tlak v dotykových plochách podle Hertzovy teorie pro přímkový dotyk. Výpočet je 
proveden dle [1] str. 105. Jeřábová kočka bude pojíţdět po kolejnicích JK 65, ČSN 42 5678 
s rozměry uvedenými na obr. 3. 
 








Minimální průměr pojížděcího kola: 
𝐹𝑒𝑘𝑣 = 𝐷𝑘  𝑚𝑖𝑛 ∙ 𝑏´ ∙ 𝑘 ∙
𝑓𝑛
𝑓𝐿
  (5)  
 𝐷𝑘  𝑚𝑖𝑛 =
𝐹𝑒𝑘𝑣 ∙ 𝑓𝐿
𝑏´ ∙ 𝑘 ∙ 𝑓𝑛
 
     𝐷𝑘  𝑚𝑖𝑛 =
110 117 ∙ 1,82
53 ∙ 9 ∙ 1,28
= 328,244 
     𝐷𝑘  𝑚𝑖𝑛 = 328 mm 
kde: b´ [mm] účinná šířka kolejnice, dle [1] str. 106, tab. 2.5, b´ = 53 mm 
 k [1] součinitel tvrdosti materiálu, dle [1] str. 106, tab. 2.6, k = 9 
 fn [1] součinitel frekvence otáčení, dle [1] str. 106, tab. 2.8, fn = 1,28 
 fL [1] součinitel vyuţití kola, dle [1] str. 106, tab. 2.7, fL = 1,82 
Na základě rozměrů průměrů pojíţděcích kol uvedených v literatuře [6] str. 192, 
zvolen nejbliţší vyšší a to Dk = 400 mm. 
 
Maximální kontaktní tlak: 
𝑝𝑚𝑎𝑥 = 0,192 ∙  
𝐹𝑒𝑘𝑣
𝑅𝑘 ∙ 𝑏´
 (6)  




𝑝𝑚𝑎𝑥 = 619 MPa 
kde: Rk [m] poloměr pojezdového kola, Rk = 0,2 m 
 
Dovolený kontaktní tlak pro přímkový dotyk: 
𝑝DOV = 0,35 ∙ HB (7)  
𝑝DOV = 0,35 ∙ 1800 = 630 
𝑝DOV = 630 MPa 









Podmínka bezpečné pevnosti a dostatečné životnosti: 
𝑝max ≤ 𝑝DOV  (8)  
619 MPa ≤ 630 MPa 
Podmínka maximálního dovoleného tlaku splněna, zvolený průměr pojíţděcího kola je 
vyhovující. 
 
Obr. 4 Pojezdové kolo jeřábové kočky 
 
4.2 VÝPOČET POHONU MECHANISMU POJEZDU 
Jak jiţ bylo na začátku práce zmíněno, jeřábová kočka bude k pohonu vyuţívat dva 
elektromotory. Pohon musí mít dostatečný výkon pro přemisťování břemene poţadovanou 
pojezdovou rychlostí, kdy motor překonává pasivní odpory, ale také dostatečný kroutící 
moment k urychlení všech setrvačných hmot při rozjezdu na poţadovanou rychlost. 
 
4.2.1 NÁVRH MOTORŮ 
Potřebný výkon motorů je spočítán na základě lit. [2] str. 86. K určení výkonu motorů 
je nezbytné vypočítat taţnou sílu překonávající pasivní odpory (valivé a čepové tření, tření 










Tažná síla motorů: 
𝑇 =  𝑚𝑄 + 𝑚𝐺 ∙ 𝑔 ∙
𝑒 + 𝑓č ∙ 𝑟č
𝑅𝑘
∙ 𝜘  (9)  
𝑇 =  25 000 + 7 500 ∙ 9,81 ∙
0,6 + 0,014 ∙ 42,5
200
∙ 2,5 = 4 762,448 
𝑇 = 4 762 N 
kde: e [mm] rameno valivého odporu, dle [2] str. 86, e = 0,6 mm 
 fč [1] součinitel čepového tření, dle [2] str. 86, pro valivá loţiska fč = 0,014 
 rč [mm] poloměr čepu, předběţně voleno rč = 42,5 mm 
 𝜘 [1] součinitel zahrnující ostatní jízdní odpory, dle [2] str. 86, 𝜘 = 2,5 
 




 (10)  
𝑃 =
4 762 ∙ 0,333
0,95
= 1 670,877  
𝑃 = 1 671 W 
kde: vp [m·s
-1
] rychlost pojezdu 
 ηc [1] celková mechanická účinnost 
Z produktů nabízených od firmy SEW volím dva stejné elektromotory typu 
DRP 100L 6 (splňující poţadavky vysoké účinnosti IE3) s následujícími parametry: 
 jmenovitý výkon: Pn = 1,1 kW 
 jmenovitý moment: Mn = 11,1 N·m 
 jmenovité otáčky: nn = 15,833·s
-1
 (= 950·min-1) 
 hmotnost motoru: mM = 34,9 kg 
 moment setrvačnosti motoru: I = 73,8·10-4 kg·m2 
 
 
4.2.2 NÁVRH PŘEVODOVKY 
Přibliţný převod se spočítá na základě poţadované rychlosti a jmenovitých otáček 
motoru a poté se vybere konkrétní převodovka s odpovídajícím celkovým převodem. 










Otáčky pojížděcího kola: 
𝑣𝑝 = 𝜋 ∙ 𝐷𝑘 ∙ 𝑛𝑘 ´   (11)  








𝑛𝑘 ´ = 0,265∙ s
−1 
 









𝑖´ = 59,75 
 
Vypočteným hodnotám nejlépe odpovídá plochá čelní převodovka s označením FA77, 
která má následující parametry: 
 převodový poměr: i = 58,32 
 výstupní otáčky: nk = 0,266·s
-1
 (= 16·min-1) 
 průměr náboje: dp = 50 mm 
 hmotnost převodovky: mP = 48,7 kg 
 
4.2.3 KONTROLA MOTORŮ 
Motor v době rozběhu musí překonávat moment pasivních odporů a setrvačné 
momenty všech pohyblivých částí. Tento rozběhový moment získáme ze vzorce v [1] 
str. 139: 
𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 =  𝑀𝑇 + 𝑀𝑉 ∙ 𝛿 + 𝑀𝑚 + 𝑀𝑠𝑃 + 𝑀𝑠𝑅  (13)  
jehoţ jednotlivé členy se určí následovně: 
Moment pasivních odporů: 
𝑀𝑇 = 𝑇 ∙
𝑅𝑘
𝑖 ∙ 𝜂𝑐












𝑀𝑇 = 17,19 Nm 
 
Moment od síly větru MV nebude uvaţován, neboť jeřáb bude pracovat v uzavřené 
hale. Stejně tak ve vzorci odpadne moment síly od hmotnosti zatíţeného jeřábu na nakloněné 
rovině Mm, protoţe kolejnice po nichţ pojíţdí jeřábová kočka jsou vodorovné. Součinitel 
kombinace pasivních odporů a tlaku větru δ má v tomto případě hodnotu 1. 
Moment setrvačných sil posuvných hmot: 
𝑀𝑠𝑃 = 𝐹𝑠𝑃 ∙
𝑅𝑘
𝑖 ∙ 𝜂𝑐
 (15)  




𝑀𝑠𝑃 = 15,64 Nm 
kde: FsP [N] setrvačná síla posuvných hmot 
𝐹𝑠𝑃 =  𝑚𝑄 + 𝑚𝐺 ∙
𝑣𝑝
𝑡𝑎
 (16)  
𝐹𝑠𝑃 =  25 000 + 7 500 ∙
0,333
2,5
= 4 333,333 
𝐹𝑠𝑃 =  4 333 N 
 ta [s] doba rozběhu, volena přibliţně dle [1] str. 140, tab. 2.20 - ta = 2,5 s 
 
Moment setrvačných sil rotujících hmot: 
𝑀𝑠𝑅 = 𝛼 ∙ 𝐼 ∙
2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑛
𝑡𝑎
 (17)  
𝑀𝑠𝑅 = 1,1 ∙ 73,8 ∙ 10
−4 ∙
2 ∙ π ∙ 15,833
2,5
= 0,323 
𝑀𝑠𝑅 = 0,32 Nm 
kde: α [1] součinitel vyjadřující vliv dalších rotujících hmotností kromě motoru, dle 
   [1] str. 140 - α = 1,1 









Rozběhový moment jednoho motoru vypočítáme na základě vzorce (13) poděleným 
celkovým počtem hnacích motorů: 
𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 =
 𝑀𝑇 + 𝑀𝑉 ∙ 𝛿 + 𝑀𝑚 + 𝑀𝑠𝑃 + 𝑀𝑠𝑅
2
 (18)  
𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 =
 17,19 + 0 ∙ 1 + 0 + 15,64 + 0,32
2
= 16,575  
𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 = 16,58 Nm    
 
Při rozběhu můţe být motor krátkodobě zatíţen větším momentem, neţ je jeho 
jmenovitý, na základě zatěţovatele ε. Ten je závislý na druhu jeřábu a účelu motoru. 
Dle tab. 2.16 v [1] str. 128 je zatěţovatel pro mostové a portálové jeřáby s hákem u pojezdu 
jeřábových koček roven hodnotě ε = 25 %. Tomu odpovídá součinitel κ = 1,6. 
Celkový rozběhový moment musí být menší, neţ je spouštěcí moment motoru Msp, 
proto musí být splněna následující podmínka. 
Momentová přetížitelnost motoru: 
𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 ≤ 𝑀𝑠𝑝 = 𝜅 ∙ 𝑀𝑛  (19)  
16,58 ≤ 1,6 ∙ 11,1   
16,58 Nm ≤ 17,76 Nm 
Výše uvedená nerovnice platí. 
 
Poslední kontrolou je porovnání adhezní tíhy jeřábové kočky s taţnou sílou motorů. 
Aby nedošlo k prokluzu kol, musí dle [1] str. 140 platit nerovnost (20). 
Kontrola adhezní tíhy kočky: 
 𝐾𝑎𝑑𝑕 ∙ 𝑓 ≥ 𝑇 + 𝐹𝑉 + 𝐹𝑠𝑃 + 𝐹𝑠𝑅  (20)  
 𝑚𝑄 + 𝑚𝐺 
𝑖𝐻
∙ 𝑔 ∙ 𝑓 ≥ 𝑇 + 𝐹𝑉 + 𝐹𝑠𝑃 + 𝛼 ∙ 𝐼 ∙
2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑛 ∙ 𝑖 ∙ 𝜂𝑐
𝑡𝑎 ∙ 𝑅𝑘
 
 32 500 
2
∙ 9,81 ∙ 0,15 ≥ 4 762 + 0 + 4 333 + 1,1 ∙ 73,8 ∙ 10−4 ∙
2 ∙ π ∙ 15,833 ∙ 58,32 ∙ 0,95
2,5 ∙ 0,2
 








kde: ƩKadh [N] součet tlaků všech hnacích pojezdových kol 
 iH [1] poměr všech pojezdových kol k počtu hnacích kol 
 f [1] součinitel tření, dle [1] str. 140 - pro jeřáby v budovách f = 0,15 
 FV [N] síla větru, FV = 0 N 
I tato nerovnice platí, takţe zvolené motory s označením DRP 100L 6 vyhovují 
vstupním poţadavkům, jsou tedy schopny vyvinout potřebný výkon pro poţadovanou 
pojezdovou rychlost, mají dostatečný točivý moment k překonání všech pasivních 
i setrvačných odporů při rozjezdu a adhezní tíha jeřábové kočky je dostačující, takţe nehrozí 
proklouznutí hnacích kol. 
 
4.2.4 NÁVRH BRZDY 
Pro zastavení jeřábové kočky se určí velikost brzdného momentu dle [1] str. 141: 
𝑀𝑏 = 𝑀𝑠𝑃 ± 𝑀𝑣 − 𝑀𝑇 + 𝑀𝑠𝑅  (21)  
𝑀𝑏 =  𝐹𝑠𝑃𝑏 ± 𝐹𝑣 − 𝑇 ∙
𝑅𝑘 ∙ 𝜂𝑐
𝑖
+ 𝛼´ ∙ 𝐼 ∙
2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑛
𝑡𝑏
 
kde: FsPb [N] setrvačná síla posuvných hmot při brzdění 
 α´ [1] součinitel vyjadřující vliv rotujících hmot 
 tb [s] doba brzdění 
 
Před výpočtem brzdného momentu je nutné zvolit dobu brzdění tb, která leţí mezi 
hodnotami tb min (při níţ můţe dojít ke smýkání brzděných pojezdových kol) a tb max (doba, 
za kterou by jeřábová kočka zastavila bez brzdění vlivem pasivních odporů). 
Minimální doba brzdění dle [1] str. 141: 
 𝐾𝑎𝑑𝑕 ∙ 𝑓´ + 𝑇´ = 𝛼´ ∙
 𝑚𝐺 + 𝑚𝑄 ∙ 𝑣𝑝
𝑡𝑏  𝑚𝑖𝑛
 (22)  
 𝑡𝑏  𝑚𝑖𝑛 =
𝛼´ ∙  𝑚𝐺 + 𝑚𝑄 ∙ 𝑣𝑝
 𝐾𝑎𝑑𝑕 ∙ 𝑓´ + 𝑇´
 
𝑡𝑏  𝑚𝑖𝑛 =
1,2 ∙  25 000 + 7 500 ∙ 0,333
159 413 ∙ 0,14 + 2 381
= 0,526 
𝑡𝑏  𝑚𝑖𝑛 = 0,53 s 
kde: α´ [1] součinitel vyjadřující vliv rotujících hmot, dle [1] str. 141 - α´ = 1,2 
 f´ [1] součinitel kluzného tření, dle [1] str. 141 - f´ = 0,14 








𝑇´ = 𝑇 ∙  1 −
1
𝑖𝐻
  (23)  
𝑇´ = 4 762 ∙  1 −
1
2
 = 2 381 
𝑇´ = 2 381 N 
 
Maximální doba brzdění dle [1] str. 141: 
𝑡𝑏  𝑚𝑎𝑥 = 𝛼´ ∙
 𝑚𝐺 + 𝑚𝑄 ∙ 𝑣𝑝
𝑇
 (24)  
𝑡𝑏  𝑚𝑎𝑥 = 1,2 ∙
 25 000 + 7 500 ∙ 0,333
4 762
= 2,727 
𝑡𝑏  𝑚𝑎𝑥 = 2,73 s 
 
Volím dobu brzdění tb = 1,25 s. 
 
Setrvačná síla posuvných hmot při brzdění: 
𝐹𝑠𝑃𝑏 =  𝑚𝑄 + 𝑚𝐺 ∙
𝑣𝑝
𝑡𝑏
 (25)  
𝐹𝑠𝑃𝑏 =  25 000 + 7 500 ∙
0,333
1,25
= 8 666,666 
𝐹𝑠𝑃𝑏 = 8 667 N 
 
Celkový brzdný moment z rovnice (21): 
𝑀𝑏 =  𝐹𝑠𝑃𝑏 ± 𝐹𝑣 − 𝑇 ∙
𝑅 ∙ 𝜂𝑐
𝑖
+ 𝛼´ ∙ 𝐼 ∙
2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑛
𝑡𝑏
 
𝑀𝑏 =  8 667 ± 0 − 4 762 ∙
0,2 ∙ 0,95
58,32
+ 1,2 ∙ 73,8 ∙ 10−4 ∙
2 ∙ π ∙ 15,833
1,25
= 13,426 
𝑀𝑏 = 13,43 Nm 
 
Součástí obou motorů budou elektromagnetické kotoučové brzdy BE2, kaţdá 








V tab. 1 jsou shrnuty základní parametry čelního převodového motoru a na obr. 5 jsou 
hlavní rozměry motoru s převodovkou. 
 
Tab. 1 Parametry SEW FA77 DRP 100L 6 BE2 
Motor DRP 100L 6 
     počet pólů 6 
     jmenovité otáčky motoru 15,833·s-1 
     jmenovitý výkon 1,1 kW 
     jmenovitý kroutící moment 11,1 Nm 
     hmotnost 29 kg 
Převodovka FA77 
     převodový poměr 58,32 
     výstupní otáčky 0,266·s-1 
     průměr výstupního náboje 50 mm 
     hmotnost 48,7 kg 
Brzda BE2 
     brzdný moment 10 Nm 
     hmotnost 5,9 kg 
Celková hmotnost 83,6 kg 
 
 








4.3 HNACÍ HŘÍDEL 
Hnací hřídel je namáhána kombinací ohybového a kroutícího momentu. Vzhledem 
k cyklickému namáhání je nutné hřídel nadimenzovat jak z hlediska statické pevnosti, 
tak i dynamické pevnosti. 
Mechanické charakteristiky materiálu E355 (11 600) dle [3] str. 203: 
 Pevnost v tahu:  Rm = 600 MPa 
 Mez kluzu v tahu: Re = 330 MPa 
 Mez kluzu ve smyku: Res = 210 MPa 
 Mez únavy v ohybu: ζCo = 280 MPa 
 Mez únavy v krutu: ηCk = 170 MPa 
Celkový součinitel bezpečnosti dle [6] str. 40: 
𝑘𝑐 = 𝑘1 ∙ 𝑘2 ∙ 𝑘3 (26)  
𝑘𝑐 = 1,2 ∙ 1,1 ∙ 1,3 = 1,716 
𝑘𝑐 = 1,72 
kde: k1 [1] součinitel bezpečnosti pracovních podmínek, dle [6] str. 40 - k1 = 1,2 
 k2 [1] součinitel bezpečnosti podle druhu provozu, dle [6] str. 40 - k2 = 1,1 
 k3 [1] součinitel spolehlivosti materiálu, dle [6] str. 40 - k2 = 1,3 
 
4.3.1 ROZBOR ZATÍŽENÍ HŘÍDELE 
Působiště jednotlivých zatíţení a vazby v místě loţisek hnacího hřídele jsou 
schematicky znázorněny na obr. 6.  
 liniové zatíţení od kola: 𝑞𝑘 =
𝐹𝑘  𝑠𝑡𝑎𝑡
𝑏´𝑘
,  𝑞𝑘 =
𝐹𝑒𝑘𝑣
𝑏´𝑘
  (27)  
 kroutící moment: 𝑀𝑘 = 𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 ∙ 𝑖 (28)  
 zatíţení od převodovky: 𝐹𝑝ř = 𝑚𝑃 ∙ 𝑔 (29)  









Obr. 6 Zatížení hnací hřídele 
 
Podmínky statické rovnováhy pro soustavu rovnoběţných sil v rovině: 
1)  𝐹𝑧 = 0 (31)  
−𝐹𝐴 + 𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 − 𝐹𝐶 + 𝐹𝑝ř + 𝐹𝑚𝑜𝑡 = 0 
2)  𝑀𝑦𝐴 = 0 (32)  
−𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 ∙ 𝑙1 + 𝐹𝐶 ∙  𝑙1 + 𝑙2 − 𝐹𝑝ř ∙  𝑙1 + 𝑙2 + 𝑙3 − 𝐹𝑚𝑜𝑡 ∙  𝑙1 + 𝑙2 + 𝑙3 + 𝑙4 = 0 
 
Průběh posouvajících sil, ohybového momentu a kroutícího momentu na hřídeli je 









Obr. 7 Průběh VVÚ hnací hřídele 
Z hlediska statického i dynamického namáhání na základě charakteru průběhu VVÚ 
má význam kontrolovat hřídel mezi loţisky A a C, kde je ohybový moment mnohonásobně 
větší neţ ve zbylé části. 
 











Ohybové momenty v jednotlivých částech hřídele dle obr. 8: 
𝑀oy 1 = 𝐹𝐴 ∙ 𝑥1 (33)  
𝑀oy 2 = 𝐹𝐴 ∙  𝑙1 −
𝑏´𝑘
2




 (34)  
𝑀oy 3 = 𝐹𝐴 ∙  𝑙1 +
𝑏´𝑘
2
+ 𝑥3 − 𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 ∙  
𝑏´𝑘
2
+ 𝑥3  (35)  
 
4.3.2 STATICKÉ NAMÁHÁNÍ 
Při kontrole statické pevnosti hřídele je uvaţováno se zatíţením kočky při zkoušce 
stability, pojezdové kolo je namáháno silou ze vzorce (4). V tomto případě je hřídel namáhána 
ohybovým momentem, kroutící moment je nulový (kočka se nepohybuje). 
Velikosti zatížení působících na hřídeli z rovnic (27), (29) a (30): 
 liniové zatíţení od kola: qk = 1 870 N·mm
-1
 
 zatíţení od převodovky: Fpř = 478 N 
 zatíţení od motoru: Fmot = 342 N 
Úpravou rovnic (31) a (32) získáme velikosti reakčních sil v místě loţisek. 
Reakce v místě C: 
𝐹𝐶 =
𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 ∙ 𝑙1 + 𝐹𝑝ř ∙  𝑙1 + 𝑙2 + 𝑙3 + 𝐹𝑚𝑜𝑡 ∙  𝑙1 + 𝑙2 + 𝑙3 + 𝑙4 
 𝑙1 + 𝑙2 
 (36)  
𝐹𝐶 =
1 870 ∙ 100 ∙ 98,5 + 478 ∙  98,5 + 98,5 + 153,5 + 342 ∙  98,5 + 98,5 + 153,5 + 316 
 98,5 + 98,5 
 
𝐹𝐶 = 95 510 N 
 
Reakce v místě A: 
𝐹𝐴 = 𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 − 𝐹𝐶 + 𝐹𝑝ř + 𝐹𝑚𝑜𝑡  (37)  
𝐹𝐴 = 1 870 ∙ 100 − 95 510 + 478 + 342 
𝐹𝐴 = 92 313 N 
Potenciálně nebezpečné průřezy hřídele, kde působí největší napětí, jsou v místech I, 









Obr. 9 Nebezpečné průřezy hřídele při statickém namáhání 
 
NAPĚTÍ V JEDNOTLIVÝCH PRŮŘEZECH 
 
PRŮŘEZ I 
d = 70 mm 
x1 = 23,5 mm, obr. 8a) 
Napětí v ohybu: 
𝜎oI =
32 ∙ 𝑀oy 1
𝜋 ∙ 𝑑3
=
32 ∙ 𝐹𝐴 ∙ 𝑥1
𝜋 ∙ 𝑑3
 (38)  
𝜎oI =
32 ∙ 92 313 ∙ 23,5
𝜋 ∙ 703
= 64,422 
𝜎oI = 64,42 MPa  
 
PRŮŘEZ II 
d = 77 mm 
x1 = 48,5 mm, obr. 8a) 
Napětí v ohybu: 
𝜎oII =
32 ∙ 𝑀oy 1
𝜋 ∙ 𝑑3
=
32 ∙ 𝐹𝐴 ∙ 𝑥1
𝜋 ∙ 𝑑3
 (39)  
𝜎oII =
32 ∙ 92 313 ∙ 48,5
𝜋 ∙ 773
= 99,892 









d = 85 mm 
x2 = 50 mm, obr. 8b) 





𝐹𝐴 ∙  𝑙1 −
𝑏´𝑘








92 313 ∙  98,5 −
100





𝜎oIII = 123,29 MPa  
kde: Wo [mm
3
] modul průřezu v ohybu s dráţkou pro pero, dle [3] str. 207 




Největší napětí na hřídeli při statickém zatěţování je v místě maximálního ohybového 
momentu, tedy v průřezu III. 








= 2,676  
𝑘𝑠III = 2,68  
Statická bezpečnost hnací hřídele je vyhovující. 
 
4.3.3 DYNAMICKÉ NAMÁHÁNÍ 
V tomto případě bude uvaţováno s liniovým zatíţením hřídele od pojezdového kola, 
na které působí ekvivalentní síla ze vzorce (3). Navíc bude hřídel namáhána kroutícím 
momentem z převodovky. Zatíţení od ohybu bude mít střídavý cyklus, v případě krutu bude 
cyklus míjivý. Ostatní síly zůstávají stejné jako při statickém namáhání. 
Velikosti zatížení působících na hřídeli ze vzorců (27), (28), (29) a (30): 
 liniové zatíţení od kola: qk = 1 101 N·mm
-1
 
 kroutící moment na hřídeli: Mk = 966 946 N·mm 
 zatíţení od převodovky: Fpř = 478 N 








Velikosti reakčních sil v místě loţisek po přepočítání rovnic (36) a (37): 
FA = 53 870 N 
FC = 57 067 N 
 
Kontrola hřídele na dynamickou pevnost se provede dle [3] str. 210. 








kde: kζ [1] dynamická bezpečnost v ohybu 
 kη [1] dynamická bezpečnost v krutu 
 





∙ 𝜎𝑎 + 𝜓𝜎 ∙ 𝜎𝑚
 
(43)  
kde: βζ [1] součinitel vrubu pro ohyb, dle [3] str. 208 
 υζ [1] součinitel velikosti součásti pro ohyb, dle [3] str. 210 
 εp [1] součinitel vlivu jakosti povrchu na mez únavy, dle [3] str. 210 - εp = 0,89 
 ζa [MPa] amplituda napětí v ohybu, pro střídavý ohyb ζa = ζo 
 ψζ [1] součinitel citlivosti materiálu na nesouměrnost cyklu pro ohyb, 
   dle [3] str. 210 - ψζ = 0,04 
 ζm [MPa] střední napětí v ohybu, pro střídavý ohyb ζm = 0 
 





∙ 𝜏𝑎 + 𝜓𝜏 ∙ 𝜏𝑚
 
(44)  
kde: βη [1] součinitel vrubu pro krut, dle [3] str. 208 
 υη [1] součinitel velikosti součásti pro krut, dle [3] str. 210 
 ηa [MPa] amplituda napětí v krutu, pro míjivý krut ηa = ηk/2 
 ψη [1] součinitel citlivosti materiálu na nesouměrnost cyklu pro krut, 
   dle [3] str. 210 - ψη = 0,02 








Nebezpečná místa na hřídeli jsou všechny průřezy s koncentrátory napětí, při míjivém 
krutu se navíc kontroluje bezpečnost proti plastickým deformacím. Průřezy na hřídeli, které je 
nutné zkontrolovat, jsou označeny I - VI na obr. 10. 
 
Obr. 10 Nebezpečné průřezy hřídele při dynamickém namáhání 
 
NAPĚTÍ A BEZPEČNOST V JEDNOTLIVÝCH PRŮŘEZECH 
 
PRŮŘEZ I 
průměr hřídele d = 70 mm 
vzdálenost průřezu x1 = 23,5 mm, obr. 8a) 
vrubový součinitel βζ = 1,62 (pro D/d = 77/70 a r/d = 4/70) 
součinitel velikosti υζ = 0,78 
 
Amplituda napětí v ohybu: 
𝜎aI =
32 ∙ 𝑀oy 1
𝜋 ∙ 𝑑3
=
32 ∙ 𝐹𝐴 ∙ 𝑥1
𝜋 ∙ 𝑑3
 (45)  
𝜎aI =
32 ∙ 53 870 ∙ 23,5
𝜋 ∙ 703
=  37,594 
𝜎aI = 37,59 MPa  
 














0,78 ∙ 0,89 ∙ 37,59 + 0,04 ∙ 0
= 3,192 
𝑘𝜎I = 3,19 
 
PRŮŘEZ II 
průměr hřídele d = 77 mm 
vzdálenost průřezu x1 = 48,5 mm, obr. 8a) 
vrubový součinitel βζ = 1,65 (pro D/d = 85/77 a r/d = 4/77) 
součinitel velikosti υζ = 0,77 
 
Amplituda napětí v ohybu: 
𝜎aII =
32 ∙ 𝑀oy 1
𝜋 ∙ 𝑑3
=





32 ∙ 53 870 ∙ 48,5
𝜋 ∙ 773
= 58,293  
𝜎aII = 58,29 MPa  
 
Kroutící moment v průřezu II na hřídeli nepůsobí. 
 




0,77 ∙ 0,89 ∙ 58,29 + 0,04 ∙ 0
= 1,994 
𝑘𝜎II = 1,99 
 
PRŮŘEZ III 
průměr hřídele d = 85 mm 
vzdálenost průřezu x2 = 50 mm, obr. 8b) 
vrubový součinitel βζ = 1,64; βη = 1,37 (pro dráţku vyrobenou čepovou frézou) 













𝐹𝐴 ∙  𝑙1 −
𝑏´𝑘








53 870 ∙  98,5 −
100




=  71,724 
𝜎aIII = 71,72 MPa  
kde: Wo [mm
3








0,75 ∙ 0,89 ∙ 71,72 + 0,04 ∙ 0
= 1,589 
𝑘𝜎III = 1,59 
 
Amplituda a střední napětí v krutu: 













2 ∙ 115 090
= 4,208 
𝜏aIII = 𝜏mIII = 4,21 MPa 
kde: Wk [mm
3
] modul průřezu v krutu s dráţkou pro pero, 








0,73 ∙ 0,89 ∙ 4,21 + 0,02 ∙ 4,21
= 19,011 










Výsledná dynamická bezpečnost z rovnice (42): 
𝑘𝑑𝑦𝑛 III =
1,59 ∙ 19,01
 1,592 + 19,012
= 1,584  
𝑘𝑑𝑦𝑛 III = 1,58 
 
PRŮŘEZ IV 
průměr hřídele d = 85 mm 
vzdálenost průřezu x3 = 5 mm, obr. 8c) 
vrubový součinitel βζ = 1,89; βη = 1,37 (pro D/d = 95/85 a r/d = 2/85) 
součinitel velikosti υζ = 0,75; υη = 0,73 
 
Amplituda napětí v ohybu: 
𝜎aIV =
32 ∙ 𝑀oy 3
𝜋 ∙ 𝑑3
=
32 ∙  𝐹𝐴 ∙  𝑙1 +
𝑏´𝑘
2 + 𝑥3 − 𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 ∙  
𝑏´𝑘





32 ∙  53 870 ∙  98,5 +
100
2 + 5 − 1 101 ∙ 100 ∙  
100
2 + 5  
𝜋 ∙ 853
= 36,699  
𝜎aIV = 36,70 MPa  
 




0,75 ∙ 0,89 ∙ 36,7 + 0,04 ∙ 0
= 2,694 
𝑘𝜎IV = 2,69 
Amplituda a střední napětí v krutu: 





2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑑3
 
(50)  




16 ∙ 966 946
2 ∙ 𝜋 ∙ 853
= 4,009 













0,73 ∙ 0,89 ∙ 4,01 + 0,02 ∙ 4,01
= 19,918 
𝑘𝜏IV = 19,92 
 
Výsledná dynamická bezpečnost z rovnice (42): 
𝑘𝑑𝑦𝑛 IV =
2,69 ∙ 19,92
 2,692 + 19,922
= 2,670  
𝑘𝑑𝑦𝑛 IV = 2,67 
 
PRŮŘEZ V 
průměr hřídele d = 70 mm 
vzdálenost průřezu x3 = 31 mm, obr. 8c) 
vrubový součinitel βζ = 2,12; βη = 1,54 (pro D/d = 85/70 a r/d = 2/70) 
součinitel velikosti υζ = 0,78; υη = 0,74 
 
Amplituda napětí v ohybu: 
𝜎aV =
32 ∙ 𝑀oy 3
𝜋 ∙ 𝑑3
=
32 ∙  𝐹𝐴 ∙  𝑙1 +
𝑏´𝑘
2 + 𝑥3 − 𝑞𝑘 ∙ 𝑏´𝑘 ∙  
𝑏´𝑘





32 ∙  53 870 ∙  98,5 +
100
2
+ 31 − 1 101 ∙ 100 ∙  
100
2
+ 31  
𝜋 ∙ 703
= 22,279  
𝜎aV = 22,28 MPa  
 




0,78 ∙ 0,89 ∙ 22,28 + 0,04 ∙ 0
= 4,115 









Amplituda a střední napětí v krutu: 





2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑑3
 
(52)  




16 ∙ 966 946
2 ∙ 𝜋 ∙ 703
= 7,178 
𝜏aV = 𝜏mV = 7,18 MPa 
 




0,75 ∙ 0,89 ∙ 7,18 + 0,02 ∙ 7,18
= 10,041 
𝑘𝜏V = 10,04 
 
Výsledná dynamická bezpečnost z rovnice (42): 
𝑘𝑑𝑦𝑛 V =
4,12 ∙ 10,04
 4,122 + 10,042
= 3,807  
𝑘𝑑𝑦𝑛 V = 3,81 
 
PRŮŘEZ VI 










𝜏kVI = 41,68 MPa 
kde: Wk [mm
3
























𝑘´𝜏VI = 5,04 
 
Tab. 2 Bezpečnost jednotlivých průřezů hřídele 
Namáhání I II III IV V VI 
   statické - - 2,68 - - - 
   dynamické 3,19 1,99 1,58 2,67 3,81 5,04 
 
Nejvíce namáhaný průřez na hnací hřídeli je v místě maximálního ohybového 
momentu (průřez III), kde dynamická bezpečnost vyšla kdyn = 1,58. Přestoţe je tato hodnota 
niţší neţ poţadovaná bezpečnost (kc = 1,72), rozdíl není aţ tak velký a výslednou hodnotu lze 
povaţovat za dostatečnou. Pro zpřesnění výpočtu výsledné dynamické bezpečnosti v tomto 
průřezu by bylo potřeba znát provozní cykly jeřábové kočky, ze kterých by bylo moţné určit 
přesnější namáhání hřídele. Následně by se v případě nutnosti změnil v tomto místě průměr 
hřídele. 
 
4.4 OSA HNANÉHO KOLA 
Jediným rozdílem mezi osou a hnací hřídelí je ten, ţe osa nemá válcový čep 
pro nasazení převodovky, jinak všechny ostatní rozměry jsou totoţné. Materiál polotovaru je 
rovněţ shodný. Stejně tak zatíţení od kola se předpokládá stejné, síly v reakcích v místě 
uloţení budou podobné, osa pouze nebude namáhána krutem. Z toho důvodu lze usoudit, 
ţe rozměry navrţené pro hřídel budou vyhovující i pro osu a proto nebude proveden kontrolní 
výpočet v jednotlivých průřezech. Na obr. 11 je podoba osy hnaného kola. 
 








4.5 NÁVRH A KONTROLA LOŽISEK 
Hnací hřídel i osa hnaného kola budou uloţeny ve stejném typu loţisek od firmy SKF, 
konkrétně se jedná o dvouřadé soudečkové loţisko s označením 21314 E. Jeho rozměry jsou 
na obr. 12, základní hodnoty únosnosti jsou tyto: 
 dynamická únosnost: C = 285 000 N 
 statická únosnost: C0 = 325 000 N 
 
Obr. 12 Rozměry soudečkového ložiska 21314 E [15] 
 
4.5.1 DYNAMICKÁ ÚNOSNOST LOŽISKA 
Kontrola loţiska bude provedena na základní výpočtovou trvanlivost vyjádřenou 
v počtu provozních hodin, která by měla být vyšší, neţ je normou (ČSN ISO 4301/1) 
stanovená celková doba vyuţívání (T4 = 3 200 hod). Nejvíce namáhané loţisko je na hnací 
hřídeli v místě A (obr. 6), na které působí jak radiální, tak axiální síla. Dle [1] str.108 se při 
výpočtu loţisek doporučuje počítat s ekvivalentním tlakem na kolo vycházejícího z druhu 
provozu a proměnlivosti zatěţování. 
Ekvivalentní tlak na kolo: 
𝐾𝑒 = 𝛾 ∙ 𝑘𝑥 ∙ 𝐹𝑒𝑘𝑣  (55)  
𝐾𝑒 = 0,87 ∙ 1,2 ∙ 110 117 = 114 962,148 
𝐾𝑒 = 114 962 N 
kde: γ [1] součinitel závislý na proměnlivosti zatíţení, dle [1] str.108, γ = 0,87 
 kx [1] součinitel podle druhu provozu, dle [1] str.108, kx = 1,2 
 
Radiální síla v ložisku 
Po přepočítání reakcí na hřídeli v místě uloţení podle rovnic (36) a (37) vyjde radiální síla: 








Axiální síla v ložisku dle [6] str.190 
𝐹𝐴𝑋 = 0,1 ∙ 𝐹𝑒𝑘𝑣  (56)  
𝐹𝐴𝑋 = 0,1 ∙ 110 117 = 11 011,7 
𝐹𝐴𝑋 = 11 012 N 
 
Výpočet trvanlivosti zvoleného loţiska byl proveden pomocí SKF kalkulátoru [15], 
výsledné hodnoty jsou následující: 
Základní trvanlivost ložiska 
L10h = 49 855 hod 
Trvanlivost ložiska podle klasifikace SKF 
L10h = 13 659 hod 
 
Podmínka dostatečné trvanlivosti 
𝐿10𝑕 > 𝑇4 (57)  
13 659 hod > 3 200 hod 
Loţisko je z hlediska jeho trvanlivosti dostačující. 
 
4.5.2 STATICKÁ ÚNOSNOST LOŽISKA 
Při kontrole statické únosnosti loţiska bude uvaţováno se zatíţením kola při statické 
zkoušce jeřábu. V tomto případě bude nejvíce zatíţené loţisko na hnací hřídeli v místě C 
(obr. 6). 
Radiální zatížení ložiska: 
FRAD = FC = 105 626 N 
 
Podmínka statické únosnosti ložiska dle [6] str. 144 
𝐶0 ≥ 𝑠 ∙ 𝐹𝑅𝐴𝐷  (58)  
325 000 ≥ 1,1 ∙ 105 626 








kde: s [1] součinitel statické únosnosti loţiska, dle [6], str.144, s = 1,1 
Podmínka statické únosnosti splněna. 
Vybrané loţisko SKF 21314 E vyhovuje uvaţovaným zatíţením a to jak z hlediska 
statické, tak i dynamické únosnosti. 
 
4.6 KONTROLA TĚSNÉHO PERA 
Spojení pomocí těsného pera je na hnací hřídeli vyuţito k přenosu kroutícího momentu 
z převodovky na hřídel a z hřídele na pojezdové kolo. U hnaného kola je tímto způsobem 
zajištěno spojení osy s kolem. 





2 ∙ 𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 ∙ 𝑖
𝑑 ∙ 𝑡1 ∙  𝑙 − 𝑏 
 (59)  
kde: pD [MPa] mezní tlak pera, dle [5] str. 54 - pD = 90 MPa 
 F [N] síla od kroutícího momentu působící na hřídeli 
 Sotl [mm
2
] otlačovaná plocha pera v náboji 
 d [mm] průměr hřídele v místě pera 
 t1 [mm] hloubka dráţky pro pero v náboji 
 l [mm] délka pera 
 b [mm] šířka pera 
 
4.6.1 PERO PŘEVODOVKY 
Vstupní rozměry pro výpočet pera převodovky: 
 d = 50 mm (průměr náboje převodovky) 
 b = 14 mm 
 t1 = 3,5 mm 
Úpravou vzorce (59) a dosazením známých hodnot dostaneme minimální potřebnou 
délku pera. 
 
Minimální délka pera převodovky: 
𝑙 ≥
2 ∙ 𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 ∙ 𝑖
𝑑 ∙ 𝑡1 ∙ 𝑝𝐷
+ 𝑏 (60)  
𝑙 ≥
2 ∙ 16 580 ∙ 58,32
50 ∙ 3,5 ∙ 90
+ 14 = 136,786 








Délka pera převodovky volena l = 140 mm, označení ČSN 02 2562 - 14e7 x 9 x 140. 
 
4.6.2 PERO POJEZDOVÉHO KOLA 
Vstupní rozměry pro výpočet pera pojezdového kola: 
 d = 85 mm (průměr hřídele v místě kola) 
 b = 22 mm 
 t1 = 5,3 mm 
Dosazením známých hodnot do vzorce (60) dostaneme minimální potřebnou délku 
pera. 
Minimální délka pera pojezdového kola: 
𝑙 ≥
2 ∙ 𝑀𝑟𝑜𝑧𝑏 ∙ 𝑖
𝑑 ∙ 𝑡1 ∙ 𝑝𝐷
+ 𝑏 (61)  
𝑙 ≥
2 ∙ 16 580 ∙ 58,32
85 ∙ 5,3 ∙ 90
+ 22 = 69,697 
𝑙 ≥ 70 mm 










Vypracování této práce bylo provedeno na základě zvoleného konceptu mechanismu 
pojezdu v souladu se zadanými parametry. I přes drobné komplikace se podařilo zvolit 
vhodné komponenty, navrhnout odpovídající součásti a sestavit je do kompaktního celku. 
Velká část komponent mechanismu pojezdu byla vybrána z normalizovaných dílů nebo 
z dostupných produktů nabízených na trhu. 
Pro pohon jeřábové kočky byly na základě vstupních poţadavků vybrány dva ploché 
převodové motory od společnosti SEW. Jedná se o kombinaci třífázového asynchronního 
motoru o výkonu 1,1 kW, s čelní plochou převodovkou s dutým výstupním hřídelem 
a integrovanou elektromagnetickou kotoučovou brzdou. Při kontrole výběru motorů byl 
ověřen rozběhový moment i adhezní tíha kočky proti proklouznutí kol. Rovněţ byl určen 
potřebný brzdný moment pro bezpečné zastavení jeřábové kočky. 
Při výpočtech pojezdových kol a hnací hřídele bylo uvaţováno zjednodušené 
namáhání z důvodu nedostatku potřebných informací. Pro zpřesnění těchto výpočtů by bylo 
potřeba znát skutečné provozní podmínky a cykly daného mechanismu vycházející z praxe. 
U pojezdových kol byl proveden výpočet jejich maximálního zatíţení a dovoleného 
kontaktního tlaku porovnaný s přípustným tlakem v dotykových plochách. Hnací hřídel byla 
zkontrolována v nebezpečných průřezech jak z hlediska statického, tak i dynamického 
namáhání. Na základě těchto výpočtů byly současně odvozeny i rozměry pro osu hnaného 
kola. U vybraných dvouřadých soudečkových loţisek od společnosti SKF byla ověřena jejich 
dostatečná trvanlivost. Délky per převodovky i pojezdových kol byly navrţeny s ohledem 
na mezní tlaky. 
Konstrukce rámu byla navrţena pouze orientačně, bez jakýchkoliv kontrolních 
výpočtů. Jedná se o počáteční koncepci podoby rámu. V další fázi by tedy bylo potřeba ověřit, 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
B [mm] rozvor jeřábové kočky 
b [mm] šířka pera 
b´ [mm] účinná šířka kolejnice 
b´k [mm] šířka náboje kola zatěţující hřídel 
C [N] dynamická únosnost loţiska 
C0 [N] statická únosnost loţiska 
d [mm] průměr hřídele 
Dk [mm] průměr pojíţděcího kola 
Dk min [mm] minimální průměr pojíţděcího kola 
dp [mm] průměr náboje převodovky 
e [mm] rameno valivého odporu 
f [1] součinitel tření 
f´ [1] součinitel kluzného tření 
FA [N] reakce na hřídeli v místě A 
FAX [N] axiální síla v loţisku 
FC [N] reakce na hřídeli v místě C 
fč [1] součinitel čepového tření 
Fekv [N] ekvivalentní zatíţení kola 
Fk max [N] maximální zatíţení kola 
Fk min [N] minimální zatíţení kola 
Fk stat [N] zatíţení kola při statické zkoušce 
fL [1] součinitel vyuţití kola 
Fmot [N] tíhová síla motoru 
fn [1] součinitel frekvence otáčení 
Fpř [N] tíhová síla převodovky 
FRAD [N] radiální síla v loţisku 
FsP [N] setrvačná síla posuvných hmot 
FsPb [N] setrvačná síla posuvných hmot při brzdění 
FV [N] síla větru 
g [m·s-2] tíhové zrychlení 
I [kg·m2] moment setrvačnosti motoru 






SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 
i´ [1] předběţný celkový převod 
iH [1] poměr všech pojezdových kol k počtu hnacích kol 
K [mm] rozchod jeřábové kočky 
k [1] součinitel tvrdosti materiálu 
k´η [1] bezpečnost proti plastickým deformacím 
k1 [1] součinitel bezpečnosti pracovních podmínek 
k2 [1] součinitel bezpečnosti podle druhu provozu 
k3 [1] součinitel spolehlivosti materiálu 
kc [1] celkový součinitel bezpečnosti 
kdyn [1] výsledná dynamická bezpečnost 
Ke [N] ekvivalentní tlak na kolo 
ks [1] bezpečnost proti trvalým deformacím 
kx [1] součinitel podle druhu provozu 
kζ, (kη) [1] dynamická bezpečnost v ohybu (v krutu) 
l [mm] délka pera 
l1, l2, l3, l4 [mm] vzdálenosti zatíţení na hnací hřídeli 
L10h [hod] trvanlivost loţiska vyjádřená v počtu provozních hodin 
Mb [N·m] brzdný moment 
mG [kg] nosnost jeřábové kočky 
mG min [kg] minimální hmotnost břemena 
Mk [N·m] kroutící moment na hřídeli 
mM [kg] hmotnost motoru 
Mm [N·m] moment síly hmotnosti zatíţeného jeřábu na nakloněné rovině 
Mn [N·m] jmenovitý moment motoru 
Mo [N·m] ohybový moment na hřídeli 
mP [kg] hmotnost převodovky 
mQ [kg] hmotnost jeřábové kočky 
Mrozb [N·m] rozběhový moment motoru 
MsP [N·m] moment setrvačných sil posuvných hmot 
Msp [N·m] spouštěcí moment motoru 
MsR [N·m] moment setrvačných sil rotujících hmot 
MT [N·m] moment pasivních odporů 






SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 
nc [1] celkový počet pojíţděcích kol 
nk [s
-1
] výstupní otáčky převodovky 
nk´ [s
-1
] poţadované otáčky pojíţděcího kola 
nn [s
-1
] jmenovité otáčky motoru 
P [W] výkon hnacích elektromotorů 
pD [MPa] mezní tlak pera 
pDOV [MPa] dovolený kontaktní tlak pro přímkový dotyk 
pmax [MPa] maximální kontaktní tlak 
Pn [W] jmenovitý výkon motoru 
qk [N·mm
-1
] liniové zatíţení od kola 
rč [mm] poloměr čepu 
Re [MPa] mez kluzu v tahu 
Res [MPa] mez kluzu ve smyku 
Rk [m] poloměr pojíţděcího kola 
Rm [MPa] pevnost v tahu 
s [1] součinitel statické únosnosti loţiska 
ƩKadh [N] součet tlaků všech hnacích kol 
T [N] taţná síla motorů 
T´ [N] síla pasivních odporů nebrzděných kol 
t1 [mm] hloubka dráţky pro pero v náboji 
T4 [hod] třída vyuţívání mechanismu 
ta [s] doba rozběhu 
tb [s] doba brzdění 
tb max [s] maximální doba brzdění 
tb min [s] minimální doba brzdění 
vp [m·s
-1
] rychlost pojezdu 
Wk [mm
3
] modul průřezu v krutu 
Wo [mm
3
] modul průřezu v ohybu 
x [mm] vzdálenost průřezu od reakce FA 
α [1] součinitel vyjadřující vliv dalších rotujících hmot kromě motoru 
α´ [1] součinitel vyjadřující vliv rotujících hmot 
βζ, (βη) [1] součinitel vrubu pro ohyb (pro krut) 
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δ [1] součinitel kombinace pasivních odporů a tlaku větru 
ε [%] zatěţovatel motoru 
εp [1] součinitel vlivu jakosti povrchu na mez únavy 
ηc [1] celková mechanická účinnost 
κ [1] součinitel rozběhového momentu 
ζa, (ηa) [MPa] amplituda napětí v ohybu (v krutu) 
ζCo [MPa] mez únavy v ohybu 
ζm, (ηm) [MPa] střední napětí v ohybu (v krutu) 
ζo [MPa] napětí v ohybu 
ηCk [MPa] mez únavy v krutu 
ηk [MPa] napětí v krutu 
υζ, (υη) [1] součinitel velikosti součásti pro ohyb (pro krut) 
ψζ, (ψη) [1] součinitel citlivosti materiálu na nesouměrnost cyklu pro ohyb (krut) 
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